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Bakalářská práce Uložení spodních, horních a průhybových válců rovnačky XRK 
7-200 popisuje  postupy  konstrukčních  návrhů  válců  sedmiválcové  rovnačky  tyčí 
o průměru 100-200 mm. Zároveň  se zabývá kontrolou tohoto návrhu. Ta spočívá ve 
výpočtu životnosti ložisek a kontrolou pevnosti hřídelí.
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Abstract
Bachelor's thesis Seating system of lower, upper and deflection rolls of the XRK 
7-200 Straightener describes the procedures for construction proposals of the rolls in 
a seven-roll straightener for rods of 100-200mm in diameter. Further, the thesis deals 
with evaluation of these proposals. The bearing life and the strength of the shafts are 
examined.
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Rovnačky  jsou  rotační  stroje  pro  zpracování  válcovaných  výrobků,  patří  do 
skupiny tvářecích strojů  a používají  se jako dokončovací stroje ve válcovnách nebo 
v úpravárenských,  popř.  strojírenských  provozech.  Rovnají  se  především  plechy, 
profily, tyče a trubky. Po jejich vyrovnání následují další operace inspekčních linek, díky 
kterým je umožněno garantovat podstatné parametry kvality produktů.
Rovnačka tyčí je vesměs složité a obsáhlé zařízení, které se skládá z několika 
hlavních  částí,  a  to  ze  spodního  příčníku,  horního  příčníku,  předního  dopravníku, 
zadního dopravníku a převodovky s motorem. Předmětem této bakalářské práce je 
řešení  především  dvou  uzlů,  a  to  uložení  poháněných  dolních  válců,  které  jsou 
umístěny  ve  spodním  příčníku,  a  uložení  průhybových  válců  umístěných  v  horním 
příčníku.
Kosoúhlé  rovnačky  tyčí  se  většinou  vyrábějí  dvouválcové,  šestiválcové 
a devítiválcové. Cílem této práce je určit  zatížení působící na válce od rovnané tyče 
a navrhnout  s  následnou  optimalizací  uložení  válců  méně  vyráběné  sedmiválcové 
kosoúhlé  rovnačky  pro  relativně  velké  průměry  rovnaných  tyčí.  Dalším  náročným 
požadavkem je vysoká mez kluzu rovnaných tyčí, což se konečně projeví v robustnosti 
stroje.  Optimalizace  hřídelí  je  provedena  tak,  aby  hřídele  vydržely  vzniklé  zatížení 
a zároveň nebyly zbytečně naddimenzovány. To by se projevilo nežádoucím zvýšením 
výrobních nákladů. Optimalizována jsou též ložiska, aby vydržela potřebný počet cyklů.
Pro zavedení do problematiky je na začátek zařazena rešerše s popisem průběhu 
rovnání materiálů v rovnačkách a s popisem druhů rovnaček.




Rovnačky  jsou  rotační  stroje  pro  zpracování  válcovaných  výrobků,  patří  do 
skupiny tvářecích strojů  a používají  se jako dokončovací stroje ve válcovnách nebo 
v úpravárenských,  popř.  strojírenských  provozech.  Rovnají  se  především  plechy, 
profily, tyče a trubky. Materiál je nejprve podáván předním dopravníkem do rovnačky, 
kde prochází přes válce, kterými je ohýbán střídavě v obou směrech v oblasti plastické 
deformace. Tyto válce jsou poháněny motorem přes převodovku a kloubový hřídel. Při 
průchodu tyče první řadou válců je namáhání největší a dosahuje se zde nejvyšších 
rovnacích účinků. Postupně se snižuje jak namáhání, tak velikosti rovnání. To je dáno 
tím, že do každé další řady přichází již přerovnaný materiál. Proto čím je více válců, tím 
lepší  parametry  materiál  získává.  Hotové  výrobky  si  na  výstupu  přebírá  zadní 
dopravník. Pro lepší představu je v příloze č. 1 obrazová dokumentace desetiválcové 
rovnačky  tyčí  XRK  10-150  s motorem  a  převodovkou,  fotografie  detailů  válců 
a fotografie předního a zadního dopravníku devítiválcové rovnačky tyčí XRK 9-100.
1.1. Rovnačky na plechy a svitky
Tyto druhy rovnaček mívají obvykle lichý počet válců, přičemž v dolní řadě bývá 
o jeden válec více než v horní. U vstupu i výstupu rovnačky jsou navíc usměrňovací 
svisle stavěné válce. Protože plechy mají v příčném řezu malý kvadratický moment 
(zvláště tenké plechy), dochází u plechu k velkým průhybům při dosažení plastického 
stavu ohybem. Proto je žádoucí, aby válce měly co nejmenší průměr a tím co nejméně 
ovlivňovaly průhybovou čáru plechu. Zároveň platí, že čím je menší průměr válce, tím 
více  se  bude  prohýbat  samotný  válec  a  zároveň  se  musí  přivádět  větší  krouticí 
moment. Proto je nutné hledat optimální průměry těchto válců. Pro zlepšení rovnání se 
také používá řešení s více rovnacími válci, kterých pro tenké plechy bývá až 23.
Obr. 1: Rovnačka plechů v dělicí lince [6]
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Aby u rovnaček pro velké šířky plechů nedocházelo k velkým průhybům válců, jsou tyto 
válce podepírány řadou stavitelných kotoučů, které zachycují radiální síly od válců.
Pohon je přiváděn na horní i  dolní válce. U malých rovnaček, kde jsou válce 
blízko sebe, se moment mezi nimi převádí ozubenými koly, která jsou umístěna přímo 
na hřídelích válců. U velkých rovnaček je na každý válec přiváděn krouticí moment 
z převodovky přes kloubový hřídel.
Rovnačky na plechy a svitky se označují XRM a používají se na rovnání plechů 
tloušťky 0,2 až 50 mm, šířky 100 až 4000 mm, přičemž rovnací rychlosti se pohybují od 
0,5 do 80 m/min.
1.2. Rovnačky profilů
Oproti  ostatním  rovnačkám  mají  rovnačky  profilů  tu  zvláštnost,  že  rovnací 
kotouče jsou uloženy letmo. To zapříčiňuje velké namáhání hřídelů na ohyb. Poháněny 
jsou pouze spodní kotouče. Vrchní kotouče jsou svisle přestavitelné. Přestavitelnost 
kotoučů bývá i osová, aby se dosahovalo i částečného rovnání ve vodorovné rovině. 
Tím je umožněno rovnat profil ve všech směrech. Na vstupu rovnačky bývají umístěny 
zaváděcí kotouče, které udržují profil ve správném natočení. Na výstupu se nachází 
vyrovnávací kotouč, který stabilizuje vystupující konec profilové tyče. Aby bylo možné 
měnit rovnaný sortiment, kotouče bývají navrženy tak, aby šly jednoduše měnit. S tím 
souvisí i důvod letmého uložení. Některé rovnačky mají i vodorovné stavění kotoučů, 
což umožňuje při  použití  menších průměrů  kotoučů  zmenšit  rozteč  mezi  nimi a tím 
zkrátit  nežádoucí  náběhovou  a  výběhovou  vzdálenost  konců  tyče,  které  nejsou 
dostatečně v ohybu namáhány. Materiál se zde proto neuvede do plastického stavu 
a tudíž nedojde k rovnání.
Rovnačky profilů  se  označují  XRL a rozsah stavitelné výšky se pohybuje od 
25 do 120 mm při rychlostech rovnání 20 až 120 m/min.
Obr. 2: Rovnačka profilů [6]
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1.3. Popis funkce rovnačky na tyče a trubky
Pro  rovnání  profilů  s  kruhovým  průřezem  se  používá  kosoúhlá  rovnačka. 
Rovnání je prováděno na rovnacích válcích. Tyto válce mají tvar rotačních jednoosých 
hyperboloidů, které jsou postaveny šikmo vůči ose rovnané tyče nebo trubky, a to cca 
o úhel 30°. Rovnaná ty č prochází mezi těmito dvěma mimoběžně  postavenými válci 
a dotýká se horního i spodního válce v dotykové křivce. Tyto dotykové křivky jsou vůči 
sobě postaveny šikmo. Rotací poháněných rovnacích válců se přenáší pohyb do rotace 
tyčí  kolem jejich  osy  a  zároveň  i  do  axiálního  posuvu  tyčí.  Výsledný  šroubovicový 
pohyb tyče je dán výslednými třecími momenty na válcích. Nerovnosti na tyči vedou ke 
změně dotykových bodů mezi trubkou a válcem a vyvozují síly s plastickým ohybovým 
momentem a rovnacím účinkem. Tím je možné rovnat  kruhové tyče jedinou dvojicí 
hyperbolických  válců  ustavených  nad  sebou.  Pro  zlepšení  rovnacího  účinku  stroje 
bývají obvykle používány tři dvojice mimoběžných válců umístěných nad sebou. Každý 
rovnací  válec  má  vlastní  přívod  krouticího  momentu  kloubovým  hřídelem  od 
převodovky a elektromotoru. Válce ve stroji jsou svisle přestavitelné stavěcími šrouby 
v úhlových držácích,  a to samostatně  spodní  a  horní  válce,  takže je  možno rovnat 
různé  průměry  tyčí.  Pro  dosažení  rovnacího  účinku  je  nutné  při  změně  průměru 
rovnané  trubky  nebo  tyče  úhlově  natočit  rovnací  válce  vůči  ose  rovnané  trubky. 
Natočení je provedeno stavěcími šrouby současně  s výškovým přestavením. Stojan 
bývá litinový, horní a spodní příčník jsou dohromady staženy kotevními šrouby přes 
rozpěrné trubkové sloupky.
Rovnačky na tyče a trubky jsou označovány písmeny XRK a vyrábějí  se na 
rovnání tyčí a trubek průměru od 20 do 200 mm pro rychlosti rovnání 5 až 60 m/min.
Obr. 3: Rovnačka tyčí [6]
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1.4. Řešení problému daného zadání
Mezi  základní technické údaje,  které jsou zadány pro navržení uložení válců 
rovnačky,  patří  průměr  rovnaných  tyčí  100-200  mm  o  délce  6-9  m  s  mezí  kluzu 
1000 MPa, rozteč rovnacích válců  má hodnotu 1400 mm a rovnací síla je 7600 kN. 
Rychlost rovnání tyčí je 30-60 m/min. Dolní válec má průměr 540 mm a jeho délka je 
740 mm. Průhybový válec má rovněž průměr 540 mm a délku 580 mm, přítlačný válec 
má průměr 370 mm a délku 380 mm.
V  této  práci  je  nejprve  popsán  návrh  rozmístění  válců  v  rovnačce.  V  další 
kapitole je určen ohybový moment, který musí být vyvinut na tyči, aby se dostala do 
plastického  stavu  a  tím  pádem byla  rovnána.  Následně  je  rozepsán  postup  určení 
velikostí sil, které zatěžují válce rovnačky. Ve 3. a 4. kapitole je popsán samotný návrh 
uložení válců s popisem volených součástí, případně jejich tvaru, funkcí atd.
Od  5.  kapitoly  je  popisováno  určení  životnosti  vybraných  ložisek  a  kontrola 
navržených  hřídelí.  Jelikož  jsou  hřídele  namáhány  cyklicky,  kontrola  je  prováděna 
vzhledem k meznímu stavu únavy, a to v nebezpečných místech hřídelí.
Poslední  kapitola  se  zabývá  úpravou  návrhů  uložení,  aby  bylo  dosaženo 
optimálního namáhání hřídelí a potřebné životnosti u ložisek.
Obr. 4: Popis rovnačky tyčí
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2. Rozmístění rovnacích válců rovnačky XRK 7-200
Pro navrhování rozmístění rovnacích válců rovnačky je zadána rozteč rovnacích 
válců  1400 mm.  Tato hodnota udává vzdálenost mezi dvěma spodními poháněnými 
válci.  Na horním příčníku  je  pět  válců:  dva jsou přítlačné a nachází  se přímo nad 
spodními  válci,  tři  jsou průhybové,  z  toho jeden je  uprostřed mezi  přítlačnými válci 
a zbylé dva se nacházejí na krajích (na vstupu a výstupu rovnaných tyčí). Vzdálenost 
mezi  těmito  krajními  přítlačnými  válci  a  průhybovými  válci  je  volena  jako  polovina 
zadané  rozteče  spodních  válců.  Rozteč  mezi  každými  sousedními  válci  je  tedy 
a = 700 mm. Jelikož se jedná o kosoúhlou rovnačku, válce jsou stočeny o  30°. Tato 
hodnota se mění s průměrem rovnané tyče cca o ±5° a závisí také na tvaru válce, kdy 
je třeba dosahovat toho, aby dotyková křivka rovnané tyče s válcem se co nejvíce 
blížila průhybové čáře tyče při zatížení. Tím se rozkládá zatížení do větší plochy válce 
a snižuje se jeho opotřebení.
Obr. 5: Návrh rozmístění válců
2.1 Určení sil působících na jednotlivé válce
Aby bylo dosaženo rovnacího účinku u tyčí, musí se tyče pohybovat v oblasti 
plastického namáhání. Při rovnání jsou tedy síly tak velké, aby byl ohybový moment 
v tyči  takový, že v ní nastane stav elastický až plně plastický v celém jejím průřezu. 
Jelikož rovnané tyče jsou různě křivé, danou rotací a jejich posuvem se toto zatížení 
cyklicky mění právě  mezi těmito dvěma stavy.  Tohoto zatížení se dosahuje v místě 
dolních  válců  a  v  místě  válce  prostředního  průhybového.  Velikost  plastického 
ohybového  momentu  Mp, při  kterém  je  rovnaná  tyč  v  plastickém  stavu  po  celém 
průřezu, je určen vztahem, kde se vychází ze zadané meze kluzu rovnaných tyčí  Re 
a jejich  průměrů.  Pro  určení  maximálních  sil  je  potřeba  znát  maximální  plastický 
ohybový  moment,  a  proto  se  dosazuje  největší  průměr  d rovnané  tyče.  Velikost 
elastického momentu Mel se opět určí vztahem, kde figuruje stejně jako v předchozím 
případě mez kluzu a průměr rovnaných tyčí.




Re = 1000 MPa
d = 200 mm













⋅1000= 785⋅106 [Nmm] (2)
Protože návrh rozmístění válců je symetrický, budou symetrické i síly působící 
na válce. Tedy v rozboru zatížení tyče mohou být obě síly působící v místě krajních 
průhybových válců označeny stejně (F1). Stejně tak to platí i pro síly v místě dolních 
válců (F2).
Na obrázku 6 jsou vyznačeny síly,  silový obrazec a momentový obrazec pro 
rovnanou tyč.
Obr. 6: Síly působící na rovnanou tyč, silový a momentový obrazec
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Ohybový moment v místě působení síly F2 se má cyklicky pohybovat mezi plastickým 
a elastickým  momentem.  Z  této  rovnosti  a  z  momentové  rovnice  jsou  vyjádřeny 
a určeny krajní hodnoty síly F1 působící na krajní průhybové válce:
M p =∣M omax
I ∣=∣F 1max⋅a∣= F1max⋅a (3)






3 [N ] (4)
M el =∣M omin
I ∣=∣F1min⋅a∣= F1min⋅a (5)






3 [N ] (6)
Stejně jako v předchozím kroku ohybový moment i v místě působení síly F3 se 
bude pohybovat mezi plastickým a elastickým stavem. Vyjádřením jsou určeny krajní 
hodnoty síly  F2 působící v místě  dolního válce. Reálně  je tato síla rozdílem síly od 
dolního  válce  a  síly  od  válce  přítlačného.  Vzhledem  k  tomu,  že  velikost  síly  od 
přítlačného válce je řádově menší než od válce dolního, může se pro další výpočty tato 
síla zanedbat a síla F2 se může brát jako síla působící na dolní válec.
M p =∣M omax
II ∣=∣F 1max⋅2⋅a+F2max⋅a∣ (7)




3 =5715⋅103 [N ] (8)
M el =∣M omin
II ∣=∣F1min⋅2⋅a+F 2min⋅a∣ (9)
⇒   F 2min=
M el
a
+2⋅F1min = 3⋅F1min = 3⋅1122⋅10
3= 3366⋅103 [N ] (10)
Nyní  se  určí  z  rovnice  silové  rovnováhy  poslední  neznámá  síla  F3 působící  na 
prostřední průhybový válec:
∑ F i =0 (11)
F1+F 2F3+F 2F1 =0    
⇒   F 3=2⋅F 1+2⋅F 2 (12)
Ze vzorce (8) plyne:
F 2= 3⋅F 1 (13)
Po dosazení (13) do (12) je získán vzorec pro určení síly F3:
F 3= 4⋅F 1 (14)
Následně jsou spočítány poslední neznámé extrémy síly F3: 
F 3max= 4⋅F 1max= 4⋅1905⋅103= 7620⋅103 [N ] (15)
F 3min= 4⋅F1min = 4⋅1122⋅103= 4488⋅103 [N ] (16)
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3. Návrh uložení dolního válce
Výkres č. 1-126357-1.01
Dolní  válec má průměr  540 mm a délku 740 mm.  V  ose  má díru  pro  hřídel 
a uprostřed díry je vybrání z důvodu výroby drážky pro pero, aby se nemusela drážka 
vyrábět naráz po celé délce. Válec je uložen na odstupňovanou hřídel. Materiál hřídele 
vzhledem k předpokládanému velkému zatížení je volen 16 532 dle ČSN EN 10020[1]. 
krouticí moment je přenášen pomocí dvou per. Hřídel je uložena v ložiscích a zajištěna 
pojistnou maticí  HM 3052[7]  a pojistnou vložkou MS 3052[7].  Uložení ložisek nesmí 
přesahovat průměr válce,  aby nemohlo dojít  ke vzájemnému styku s rovnanou tyčí. 
Vzhledem k velikosti sil jsou volena ložiska 24152CC/W33[7], která disponují nejlepší 
dynamickou únosností v dané rozměrové řadě. Ložiska jsou opatřena mazací drážkou 
po obvodu, aby bylo možné je mazat přes jejich uložení. Mazání je prováděno tukem. 
V hřídeli  pod ložiskem se nachází  drážka  s  vyvedeným otvorem v ose  hřídele.  Při 
demontáži ložisek se do těchto míst přivede pod tlakem mazivo, a tím se demontáž 
usnadní.  Uložení  ložiska  je  řešeno  děleným  domkem,  který  je  skolíkován  a  pak 
sešroubován  čtyřmi  šrouby.  Tyto  šrouby  jsou  pojištěny  proti  povolení  pojistnou 
podložkou  s  nosem  DIN 432[8].  Proti  úniku  maziva  je  z  jedné  strany  ložiska 
přišroubován  kryt  a  z  druhé  strany  je  proti  úniku  umístěn  těsnicí  kroužek 
OK NBR 70 Sh 352x5[9]. Dále je použit hřídelový těsnicí kroužek G300x340x20 - NBR 
dle ČSN 02 9401.  Tento těsnicí  kroužek je  ustaven tak,  aby pod ním mohl unikat 
případný přetlak tuku. Ze strany vstupu krouticího momentu na hřídel je jeho konec 
opatřen evolventním drážkováním dle ISO 4156 s modulem 6 mm a s počtem drážek 
29. Kvůli tomuto vstupu musí být kryt ložiska též opatřen těsnicím kroužkem proti úniku 
maziva. Zde je volen kroužek G-230x260x15 – NBR dle ČSN 02 9401. Celé těleso 
uložení má otvor pro možnost vymetení nečistot z místa pod válcem. Dále je toto těleso 
opatřeno otvory pro šrouby, kterými má být připojeno k otočnému stolu.
Obr. 7: Návrh uložení dolního válce
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4. Návrh uložení průhybového válce
Výkres č. 2-126357-1.02
Průhybový válec není poháněn, proto se z hlediska úspory materiálu, rozměrů 
a hmotnosti  používá pevná hřídel  a ložiska se vkládají  mezi  válec a hřídel.  Tím se 
dosáhne i menších vzdáleností mezi působištěm akčních a reakčních sil  pro hřídel, 
čímž na hřídeli vzniká menší ohybový moment a tím i menší napětí v hřídeli. Hřídel má 
po celé délce konstantní průměr, aby zde nebyly koncentrátory napětí. Přesto na hřídeli 
vzniká  velké  napětí,  a  proto  je  opět  volen  materiál  16 532 dle  ČSN EN 10020[1]. 
Ložiska jsou stejná jako u spodních válců, a to 24152CC/W33[7]. Mazání ložisek má 
vstupy z obou stran v ose hřídele a je vyvedeno na bocích ložisek.  Opět  se maže 
tukem. K zamezení úniku maziva jsou po obou stranách ložisek vloženy kryty. Hřídel je 
zajištěna  proti  otáčení  v  uložení  pomocí  patek,  které  jsou  přišroubovány  k  tělesu 
uložení. Šrouby M 18 x 50 DIN 933 jsou zajištěny proti povolení pojistnými podložkami 
s jazýčkem DIN 93-A2[8].
Obr. 8: Uložení průhybového válce
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5. Životnost ložisek průhybového válce
Jelikož průhybové  válce  nejsou poháněny,  nejsou ložiska  zatěžována axiální 
silou, ale pouze silou radiální. Jak již bylo určeno v kapitole 2.1., radiální síla působící 
na průhybový válec má velikost  F3. Z hlediska symetrického umístění ložisek ve válci 
se tato síla rovnoměrně rozdělí na obě ložiska stejně a každé bude tedy zatěžováno 
poloviční silou. Ložisko je namáháno cyklicky, proto se pro výpočet životnosti používá 
dynamická únosnost ložiska C. Ekvivalentní zatížení P je rovno radiální síle a exponent 
a = 10/3 pro  ložiska  s  liniovým  stykem.  Z  těchto  hodnot  je  možno  určit  základní 
trvanlivost ložisek.
Známé veličiny:
F3 = P = 7 619 · 103 N













3 ⋅106 = 450 992 [ot ] (17)
Pro  přepočet  základní  trvanlivosti  na  hodiny  je  třeba  nejprve  zjistit  otáčky 
průhybového  válce.  Ty  se  určí  pomocí  geometrie  z  rychlosti  posuvu  tyčí,  která  je 
zadána a pohybuje se mezi 30 až 60 m/min. Výpočet je proveden pro největší průměr 
rovnaných tyčí. V úvahu se bere rychlost posuvu tyčí 30 m/min, protože platí, že čím 
větší  průměr  je  rovnán,  tím menší  rychlosti  se  používají.  Na obr.  9  je  znázorněna 
geometrie pro přepočtení rychlosti posuvu tyče na obvodovou rychlost válce. Z něj je 
zřejmé, že obvodová rychlost  vobv  = vposuv  /sin(α), kde  α je úhel natočení válců. Nyní 
mohou být určeny otáčky válce n a základní trvanlivost ložisek L10h.








vposuv = 30 m/min
















60⋅35,4 = 213 [h] (19)
Tím, že v pracovním čase funkce rovnačky se rovnají všechny průměry tyčí od 100 do 
200  mm, trvanlivost  ložisek  se  tím  bude  měnit.  Pokud  se  přepočítají  analogicky 
životnosti  ložisek  pro  různé průměry  při  lineárně  zvětšující  se  rychlosti  posuvu tyčí 
s klesajícím průměrem, pak dojdeme k hodnotám zapsaných v tabulce 1.
Tab. 1: Životnost ložisek
Může se předpokládat, že rozložení času při rovnání daných průměrů tyčí se dá 
popsat Gaussovou křivkou. Pokud dle tabulky 2 bude zvoleno, kolik procent času bude 
daný průměr rovnán, dá se dopočítat opotřebení ložiska pro daný průměr a následně 
celková trvanlivost ložisek, která činí 1344 hodin. Vzhledem k tomu, že životnost je 
počítána pro  maximální  zatížení,  kdy  je  v  celém průřezu  plně  plastický  stav,  který 
reálně  nastává  velmi  zřídka,  a  ve  skutečnosti  dochází  k  menšímu zatížení,  tak  se 
empiricky  bere,  že  trvanlivost  ložisek  by  pro  největší  rovnaný  průřez  měla  být 
u maximálního  zatížení  zhruba  500  hodin.  V  tomto  případě  vychází  trvanlivost 
213 hodin, což není zcela ideální hodnota.
Průměr tyče Radiální síla Posuv tyče Otáčky válce
[mm] [hod]
100 476 60 70,7
110 634 57 67,2





170 39 46,0 830
180 36 42,4 508
190 33 38,9 323
200 30 35,4 213
Trvanlivost L10 Trvanlivost L10h
[kN] [m/min] [min-1] [ot]
461 815 493 108 813
178 049 864 44 160
74 585 780 19 527
1 046 33 499 242 9 286
1 307 15 965 707 4 702
1 607 8 008 587 2 516
1 950 4 200 187 1 414
2 340 2 290 758
2 777 1 293 432
3 266 753 238
3 810 450 992
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Tab. 2: Trvanlivost dle navrženého času rovnání 













Celková trvanlivost [h] 1 344
100 110 120 130 140 150 160 170 180 190 200
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6. Životnost ložisek dolního válce
Ložiska  na dolním válci  jsou použita  stejná jako na válci  průhybovém, proto 
součinitelé  ložisek  jsou stejné jako  v  kapitole  5  a  výpočet  ložisek  dolního válce je 
podobný  s tím rozdílem, že v důsledku pohánění dolních válců vzniká na válci axiální 
síla, která je zachycována jedním ložiskem z dané dvojice. Velikost této síly se nedá 
přesně určit a empiricky je volena jako 5 % ze síly radiální F2 působící na válec od tyče. 
V kapitole 2.1. je určeno, že na dolní válec působí síla F2 = 5715 kN. Na jedno ložisko 
pak bude působit radiální síla poloviční, tedy Fr = 2857 kN, a axiální síla Fa = 286 kN. 
Pro  určení  životnosti  ložisek  se  musí  z  těchto  dvou  složek  síly  zatěžující  ložisko 
vypočítat  ekvivalentní  dynamické zatížení  ložiska.  Pro jeho určení se musí  nejprve 
zjistit, zda poměr Fa / Fr je menší než součinitel e, který udává výrobce ložiska. Pro náš 
případ  je  e =  0,4[7]  a  je  menší  než  poměr  Fa / Fr = 286 / 2857  =  0,1. Pro  určení 
ekvivalentního zatížení se tudíž použije rovnice P = Fr + Y1 · Fa, kde pro naše ložisko je 
hodnota  Y1 = 1,7[7].  Nyní  je  možné  spočítat  ekvivalentní  dynamické  zatížení  a 
následně životnost ložisek. 
Známé veličiny:
Fa = 286 · 103 N
Fr = 2 857 · 103 N
Y1 = 1,7
C = 3 · 106 N
a = 10/3
Výpočet:











3⋅106 =697 180 [ot ] (21)
Průměr dolního a průhybového válce je stejný, proto jsou i stejné otáčky těchto válců. 





60⋅35,4 = 329 [h] (22)
kde:
L10 = 697 180 ot





Životnost ložisek vyšla 329 hodin, což je více než u válce průhybového, ale přesto je to 
zhruba dvakrát méně, než by bylo potřeba. Pokud stejně jako v předchozí kapitole je 
vzat  v potaz čas rovnání daných průměrů  tyčí  a je voleno stejné časové rozvržení, 
vyjde celková trvanlivost ložisek 2078 hodin (viz tab. 3).
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Tab. 3: Trvanlivost ložisek dolního válce
Průměr P Posuv tyče Trvanlivost Trvanlivost Čas rovnání Opotřebení
[mm] [hod] [%] [%]
100 714 36 418 60 71 2,5 0,0
110 951 48 556 57 67 3,8 0,1
120 62 722 54 64 6,5 0,2
130 78 918 51 60 11,5 0,8
140 98 48 57 16,7 2,3
150 121 45 53 18,0 4,6
160 146 42 50 16,7 7,6
170 175 39 46 11,5 9,0
180 208 36 42 785 6,5 8,3
190 245 33 39 499 3,8 7,6






[kN] [kN] [kN] [m/min] [min-1] [ot]
713 912 108 168 212
275 244 023 68 266
1 234 115 300 791 30 186
1 569 51 785 864 14 355
1 960 1 147 24 681 093 7 269
2 411 1 410 12 380 328 3 889
2 926 1 712 6 492 993 2 186
3 509 2 053 3 541 241 1 284
4 166 2 437 1 999 492
4 899 2 866 1 164 418
5 714 3 343 697 180
Celková trvanlivost [h] 2 078
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7. Kontrola pevnosti osy průhybového válce
Osa průhybového válce je nerotující a pevně  spojena s uložením. Nepřenáší 
žádný krouticí  moment a je namáhána pouze cyklicky na ohyb. Tím, že nepřenáší 
krouticí  moment, nejedná se o hřídel,  ale nazývá se osou. Síla vytvářející  ohybový 
moment vzniká reakcí síly působící na rovnanou tyč,  která je spočtena jako síla  F3 
v kapitole 2.1. Ta je přenášena přes válec a ložiska, kde se z hlediska symetrie uvažuje 
působení poloviny velikosti této síly na každé ložisko. Od nich je přeneseno zatížení na 
osu,  kde  vytváří  již  zmiňovaný  ohybový  moment.  Ten  bude  kontrolován  pro 
nebezpečná místa osy, a to A a B (viz obr. 11). Místo A je voleno z důvodu vybrání na 
ose a  největšího momentu v  tomto vybrání.  Místo  B je  voleno proto,  že  je  v  něm 
největší ohybový moment a zároveň se zde nachází vrub.
Pro určení napětí se musí nejprve zjistit reakční síly v podpěrách osy. Ty jsou 
opět v symetrickém rozložení, tudíž je zřejmé, že jsou stejně velké jako zatěžující, tedy 
F3/2.  Síly  v  podporách  působí  v  polovinách  vzdáleností  x1 a  x7 a  zatěžující  síly 










kde X je aktuální vzdálenost místa A od konce předchozí vzdálenosti (obr. 11). V tomto 




























+2)= 104 346⋅103 [N⋅mm ] (25)
Průřezový modul v ohybu se počítá pro průměr zmenšený o vybrání, které je vytvořeno 









=1 045 363 [mm3] (26)
kde:
DA = 220 mm
dA = 8 mm
Obr. 10: průměry osy pro určení Wo
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Následně  bude spočítáno maximální  a minimální napětí,  amplituda napětí  a střední 




































= 135 [MPa ] (30)
Nyní  jsme  zjistili  napětí,  které  vzniká  v  ose  v  místě  A  při  zatížení.  Pro  stanovení 
bezpečnosti musí být ještě zjištěny materiálové charakteristiky. Pro materiál osy 16 532 
je mez pevnosti  Rm = 1570 MPa a mez kluzu  Re = 1370 MPa[1]. Mez únavy je pak 
σco = 0,504 · Rm[2]. Aby byla získána korigovaná mez únavy σ´co, musí se σco vynásobit 
opravnými koeficienty, a to především součinitelem vlivu jakosti povrchu a součinitelem 
vlivu velikosti tělesa. Pokud povrch osy bude dokončen broušením, pak bude součinitel 
jakosti  povrchu  ka  =  1,58  ·  Rm-0,085[2].  Součinitel  vlivu  velikosti  tělesa   je 
kb = 1,51 · dosy- 0,157[2],  ale  protože  osa nerotuje,  místo  průměru  osy  dosy se  dosazuje 
efektivní průměr de = 0,37 · dosy[2]. Nyní lze dopočítat korigovanou mez únavy. 
Známé veličiny:
Rm = 1570 MPa
dosy = 260 mm
Výpočet:
k a = 1,58⋅Rm0,085=1,58⋅15700,085= 0,845 [-] (31)
d e =0,37⋅d osy = 0,37⋅260= 96 [mm ] (32)
k b =1,51⋅d e0,157=1,51⋅960,157= 0,737 [-] (33)
σ co =0,504⋅Rm= 0,504⋅1570=791 [MPa ] (34)
σ ´ co =σ co⋅k a⋅k b =791⋅0,845⋅0,737= 493 [MPa ] (35)




A+σ ´ co⋅σ m
A =
1570⋅493
1570⋅35+493⋅135 =6,4 [-] (36)
Z toho, že osa má v místě A ukončeno vybrání, vyplývá, že je tam koncentrátor napětí. 
Ten se popisuje součinitelem vrubu a promítá se ve vzorci pro mez únavy, výsledně se 
promítne i ve snížení bezpečnosti. Bohužel pro tento typ vrubu nelze najít potřebný 
součinitel.  Bezpečnost  zde  ale  vyšla  relativně  vysoká,  takže  lze  předpokládat,  že 
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Po dosazení F3max a F3min lze zjistit hranice ohybových momentů, které jsou:
M omax
B =573 405⋅103 [Nmm] (38)
M omin
B = 337 722⋅103 [Nmm] (39)
Jelikož  se  zde  nachází  příčná  díra,  počítá  se  s  redukovaným  modulem  průřezu 








kde veličina AB ≈ 0,9[2]. Nyní může být po dosazení určen redukovaný modul průřezu 
a následně stejně jako pro místo A lze určit  maximální a minimální napětí, amplitudu 
napětí a střední napětí  v místě  B. Korigovaná mez únavy má stejnou hodnotu jako 
v předchozím případě, a tak může být zároveň spočítána i bezpečnost. Tyto hodnoty 
jsou zapsány v tab.  4.  Součinitel  vrubu u příčné díry lze zanedbat,  protože díra je 
vytvořena v rovině, kde je velikost ohybového momentu nulová (viz obr. 12). Únavová 
bezpečnost vyšla 2,9 (tab. 4), což je přijatelné, a tudíž osa průhybového válce vyhovuje 
a není nutné ji z tohoto pohledu upravovat.
Tab. 4: Napěťové hodnoty a bezpečnost v místě B 
Obr. 12: Průběh napětí v řezu osy
[MPa] [MPa] [MPa] [MPa] [-]
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8. Kontrola pevnosti hřídele dolního válce
Kontrola hřídele dolního válce je poněkud složitější než u průhybového válce. Tato 
skutečnost  je dána tím, že hřídel  navíc  přenáší  krouticí  moment a zároveň  je  více 
tvarovaná. Obsahuje více koncentrátorů  napětí,  které se musí kontrolovat,  aby bylo 
zjištěno nejnebezpečnější místo. Místa, která budeme kontrolovat, jsou označena na 
obrázku 13 písmeny A až J. Navíc rozmístění sil působících na hřídel není symetrické, 
proto se musí reakce počítat  přes silové rovnice a momentovou rovnici.  U zatížení, 
které  se  přenáší  přes válec  na hřídel,  se  předpokládá,  že  bude v  obou stykových 
plochách stejně velké, a to  F2/2 (viz 2. kapitolu). Ze známých vzdáleností  a, b, c (viz 













z něhož vyjde maximální síla FAmax = 2798 kN a minimální síla FAmin = 1648 kN. Ze silové 
rovnice rovnováhy se už jen dopočítají síly  FBmax = 2916 kN a  FBmin = 1718 kN. Jelikož 
všechny tyto  síly  na hřídel  nepůsobí  v jednom bodě,  ale  působí na danou plochu, 
přepočítají  se síly  na liniové zatížení  qi,  kde  i značí  číslo  úseku (viz  obr. 13).  Toto 
zatížení  se určí  jako podíl  zatěžující  síly  a  vzdálenosti,  na kterou působí.  Hodnoty 
těchto liniových zatížení jsou zapsány v tabulce 5. 
 Tab. 5: Hodnoty liniových zatížení
U  kontrolovaných  míst  je  nejprve  označeno,  v  jakém  poli  leží  a  jaká  je 
vzdálenost  X (vzdálenost  od počátku pole  po kontrolované místo).  Dále  je  vyčteno 
z návrhu, jaká je zde velikost velkého průměru, případně i malého průměru, pokud se 
v místě nachází díra. Poté se vypočtou jednotlivé velikosti ohybových momentů, kde se 
pro  jejich přesnější  určení počítá  s  liniovým zatížením.  Dále jsou určeny průřezové 
moduly v ohybu pro kruhové, případně  mezikruhové průřezy. U míst, která obsahují 
drážku pro pero, se velký průměr snižuje o hloubku této drážky. Protože v místě H je 
navíc obsažena příčná díra, průřezový modul se koriguje (násobí) veličinou  Ao, která 
má pro  tento  případ  velikost  0,9[2].  U  krouticího  momentu  lze  předpokládat,  že  je 
lineárně  předáván válci  po celé délce pera a je rovnoměrně  rozložen na obě  pera. 
Teoretická velikost krouticího momentu byla pro tento případ určena pomocí složitého 
empirického vztahu, který obsahuje velké množství korekčních součinitelů a pohybuje 
se od maximální hodnoty 30 000 Nm po 15 000 Nm. Kontrolovaná místa se nachází 
mimo pera nebo na jejich krajích, proto se počítá s těmito hodnotami, s polovičními, 
případně s nulovým krouticím momentem – podle toho, kde se místo nachází. To lze 
vyčíst z obr. 13. Průřezové moduly v krutu jsou opět spočítány ze známých průměrů. V 
místě H se bude tento modul také korigovat, a to o veličinu Aτ, která je 0,97[2]. 
Maximální zatížení Minimální zatížení
q1= 16,65 q1= 9,81
q3= 10,50 q3= 6,19
q5= 10,62 q5= 6,26
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Obr. 13: Vykreslení zatížení hřídele dolního válce
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Nyní lze určit napětí jako podíl momentu a průřezového modulu. Všechny tyto hodnoty 
jsou zapsány v tabulce 6.
Následně ze známých minimálních a maximálních napětí se vypočte amplituda 
nominálního napětí  σanom (τanom) a střední napětí  σmnom  (τmnom). Amplituda napětí se určí 
jako polovina rozdílu mezních napětí a střední napětí se spočte jako polovina součtu 
mezních  napětí.  Dále  jsou  vypsány  velikosti  volených  poloměrů  zaoblení,  případně 
průměry děr (u míst H a J). Z potřebných poměrů lze zjistit součinitel tvaru αο a ατ[2]. 
Protože je hřídel  kontrolována na mezní stav únavy,  korigují  (násobí)  se nominální 
napětí  součinitelem vrubu. Ten je určen přepočtením součinitele tvaru na součinitel 







kde  √a  je Heywoodův parametr,  který je pro průchozí otvor  174/Rm,  pro osazení 
139/Rm a pro drážku 104/Rm[2]. Poté se spočítají korigovaná napětí  σa, τa,  σm, τm. Dle 
metody  HMH[2]  lze  určit  redukovanou amplitudu  napětí  σared a  redukované  střední 
napětí  σmred, kdy σ red =√σ 2+3⋅τ 2 . Určení materiálových charakteristik je stejné jako 
v předchozí kapitole s rozdílem u součinitele vlivu velikosti tělesa, protože hřídel má 
větší průměr. Tento rozdíl se promítne do korigované meze únavy σ´co, která pak činí 
477 MPa. Nyní může být spočítána únavová bezpečnost podle Goodmanova kritéria:
k u =
σ ´co⋅Rm
σ ´ co⋅σ mred+Rm⋅σ ared
(43)
Všechny tyto vypočtené hodnoty jsou zapsány v tabulce 7.
Hodnoty únavové bezpečnosti (tab. 7) by se měly pohybovat kolem 2 a výše. 
Tuto podmínku nesplňují místa C a E, což jsou místa s drážkou pro pero. Proto jako 
konstrukční úprava je volena náhrada spoje perem za lisovaný spoj. Tím místa C, E 
a F nebudou místa s koncentrátorem napětí,  ani se tam nebude vyskytovat největší 
namáhání, a proto tato místa mohou být v kontrole zanedbána. Tento nově navržený 
lisovaný spoj bude mít tu nevýhodu, že pokud bude potřeba měnit opotřebený válec 
a hřídel by se mohla ještě použít, musí být z důvodu nemožnosti demontáže měněna 
i hřídel.  Nicméně  s  touto  úpravou  bude  nyní  nejnebezpečnější  místo  označené  G. 
Únavová bezpečnost v tomto místě vychází 2,5, což je přijatelný výsledek.
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Tab. 6: Tabulka hodnot s určením napětí v nebezpečných průřezech 
Tab. 7: Tabulka hodnot s určením únavové bezpečnosti v nebezpečných průřezech 
[mm] [-] [-]
A 46 178 0 0 20 139 1,8 1,6 1,7 1,5 79 306 0 0 79 306 2,8
B 27 105 0 0 4 139 2,1 1,8 2,0 1,7 55 211 0 0 55 211 4,0
C 63 243 1 2 2,5 104 - 3,5 2,8 3,3 176 680 2 7 176 680 1,2
D 52 201 1 2 - - - - 1,0 1,0 52 201 1 2 52 201 4,2
E 64 249 1 2 2,5 104 - 3,5 2,8 3,3 180 696 2 7 180 696 1,2
F 36 141 1 4 2,5 104 - 3,5 2,8 3,3 102 395 5 14 102 395 2,1
G 50 194 2 7 20 139 1,8 1,5 1,7 1,4 86 334 3 9 86 334 2,5
H 4 17 2 7 6 174 2,5 1,9 2,3 1,7 10 40 4 12 11 42 20,2









r (dd) a1/2 αο ατ β βτ σa σm τa τm σa,red σm,red ku
[Mpa] [Mpa]
Místo Pole X D
[mm]
A II 54 260 0 0 224 132 0 0
B II 74 324 0 0 132 78 0 0
C III 234 302 305 180 3 1
D IV 10 322 253 149 2 1
E V 35 298 313 184 3 1
F V 255 298 178 105 6 3
G VI 0 260 244 144 9 4
H VII 105 260 22 13 9 4




min Mkmax Mkmin Wo Wk σomax σmin τkmax τkmin
[kN·mm]  [mm3] [Mpa]
386 113 227 451 1 725 520 3 451 040
442 071 260 415 3 339 142 6 678 285
826 002 486 581 15 000 7 500 2 704 087 5 408 175
830 750 489 378 15 000 7 500 3 277 687 6 555 374
812 960 478 898 15 000 7 500 2 598 057 5 196 114
461 158 271 659 30 000 15 000 2 598 057 5 196 114
421 374 248 223 30 000 15 000 1 725 520 3 451 040
33 561 19 770 30 000 15 000 1 552 967 3 347 507
30 000 15 000 631 740 1 263 480
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8.1 Kontrola drážkování dolního hřídele
Na dolní  hřídel  je  přiváděn krouticí  moment přes evolventní  drážky na konci 
hřídele. Tyto drážky je potřeba zkontrolovat na jejich dominantní namáhání, a to na 
otlačení, pro které se bude určovat bezpečnost. Pro výpočet je potřeba znát maximální 
krouticí moment  Mk,  který je hřídeli  předáván, střední průměr  drážkového profilu  ds, 
činná  délka  drážek  l,  výška  drážkování  h,  korekční  hodnota  K,  která  zahrnuje 
předpoklad, že moment u evolventního drážkování přenáší polovina drážek, a počet 
drážek  z.  Z  těchto  parametrů  se  nyní  může  spočítat  otlačení  dle  následujícího 
vzorce[2], kde:
Mk = 30 · 106 Nmm
ds = 174 mm
l = 185 mm








174⋅185⋅6⋅0,5⋅29 = 21,4 [MPa ] (44)
Krouticí  moment  je  přenášen  pouze  v  jednom  směru.  Za  předpokladu,  že  může 
docházet  i  k  velkým  rázům,  bude  dovolený  tlak  na  bocích  drážek  pD = 90 MPa[2]. 







= 4,2 [-] (45)
Bezpečnost  drážkování  vychází  4,2,  což  je  přijatelná  hodnota,  není  tedy  potřeba 
provádět jejich úpravy.




Protože životnost ložisek vyšla  oproti  požadovaným hodnotám velmi malá, je 
doporučeno použít  ložiska  s  větší  dynamickou  únosností.  Jelikož  výrobcem nejsou 
v katalogu nabízena taková ložiska pro naši rozměrovou řadu, je potřeba vybrat ložiska 
větší, a to 24160CC/W33[7], jejichž dynamická únosnost je 3750 kN[7]. Touto volbou 
nastane  další  problém,  protože  se  neúnosně  zmenší  stěna  válce.  Proto  je  také 
navrženo zvětšení zadaných průměrů válců, a to z 540 mm na 580 mm. Dále se změní 
průměry  hřídelí,  a  proto  u  dolního  válce  použijeme  jiné  součásti,  než  které  byly 
navrženy v kapitole 3. Jedná se o nahrazení pojistné matky za HM 3060[7], pojistné 
vložky  za  MS 3060[7],  těsnicího  kroužku  za  OK NBR 70 Sh 392x5[9]  a  hřídelového 
těsnicího kroužku za G340x380x20 - NBR dle ČSN 02 9401. Tato změna nám také 
zvětší  všechna uložení, a aby mezi nimi navzájem nedošlo ke kolizi,  dolní válce se 
budou moci natáčet od úhlu 26,5° výše (viz obr. 14). Toto omezení j e vyhovující.
Obr. 14: Minimální natočení válců
Pokud  bude  nyní  proveden  výpočet  základní  trvanlivosti  ložisek,  dojde  se 
k hodnotám zapsaným v tabulce 8. Při  rovnání největších průměrů  tyčí nyní vychází 
životnosti ložisek 480 hodin u průhybového válce a 742 hodin u válce dolního. Tyto 
hodnoty jsou oproti předchozímu návrhu dostačující.
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Pokud se následně zkontroluje upravená osa průhybového válce, pak nejnižší 
bezpečnost vychází 4,4 (tab. 9). Tato hodnota udává, že je osa příliš naddimenzována, 
a  proto  je  vhodné  použít  horší  materiál.  Ten  je  nově  volen  14 220  dle  ČSN  EN 
10020[1], jeho mez pevnosti je Rm = 785 MPa a mez kluzu Re = 590 MPa, čímž se sníží 
bezpečnost  na  2,2.  Upravené  uložení  průhybového  válce  je  v  příloze  jako  výkres 
č. 2-126357-2.02.
Tab. 9: Napětí a bezpečnosti pro upravenou osu průhybového válce
U kontroly  upravené  dolní  hřídele  se  též  změní  hodnoty  bezpečnosti,  které 
stejně jako u předchozího návrhu jsou nejnižší v místech s drážkou pro pero (C, E a F) 
a vycházejí až 1,6, což není zcela ideální. Proto je opět volen typ přenosu krouticího 
momentu nalisováním válce na hřídel místo použití per. Nyní je nejnižší bezpečnost 
v místě  G  a  činí  3,4.  Tato  hodnota  opět  vypovídá  o  naddimenzovanosti,  proto  se 
použije  materiál  horší,  a  to  15  230  dle  ČSN EN 10020[1],  jehož  mez  pevnosti  je 
Rm = 980 MPa a mez kluzu Re = 835 MPa. Tímto krokem se bezpečnost sníží v místě G 
na  2,2,  což  je  přijatelná  hodnota.  Rozměry  drážkového  spojení  nijak  upravovány 
nejsou,  proto není třeba ani  jejich  přepočítání.  Nyní  jsou úpravy  brány za konečné 
a návrh  jako  vyhovující.  Upravené  uložení  dolního  válce  je  v  příloze  jako  výkres 
č. 2-126357-2.01.
Tab. 10: Napětí a bezpečnosti pro upravenou dolní hřídel
Materiál
[MPa] [MPa] [-] [-]
A 56 217 3,7 2,4
B 43 166 4,8 3,1
C 129 499 1,6 -
D 38 148 5,4 3,4
E 132 510 1,6 -
F 75 288 2,8 -
G 61 236 3,4 2,2
H 8 31 25,7 17,0
J 7 22 32,3 20,9
16 532 15 230
σ
a,red σm,red ku ku
Materiál
Místo
[MPa] [MPa] [-] [-]
A 19 73 11,0 5,6
B 47 183 4,4 2,2
16 532 14 220
σ
a,red σm,red ku ku




Tato  bakalářská  práce  byla  vytvořena  za  účelem  navržení  rozmístění  válců 
rovnačky,  navržení  uložení  spodního  a  průhybového  válce  a  následné  kontroly 
životnosti ložisek a pevnosti hřídelí.
Práce nejprve uvádí do poznání funkce rovnačky a do lokalizace řešeného uzlu. 
Dále je zde zahrnut popis postupu návrhu rozmístění válců s vyřešením zatížení válců 
v  mezních  stavech.  Poté  je  popsán  postup  celkového  návrhu  uložení  válců. 
V kapitolách o kontrole životnosti  ložisek je osvojen postup při  těchto výpočtech. Při 
stavech s největším namáháním překvapuje jejich velmi nízká životnost,  ale tím, že 
pracovní  čas je  při  tomto stavu  velmi  malý,  se  těchto  hodnot  běžně  při  výpočtech 
dosahuje. Bohužel i přesto pro tento případ vyšla životnost zhruba dvakrát menší, než 
je potřeba. Proto se v závěru práce zabývá úpravou návrhu a následně i zadání, aby 
vycházely  přijatelné  výsledky.  Dále  je  popsána  kontrola  osy  průhybového  válce 
a hřídele dolního válce, kde je určeno zatížení těchto součástí, určení nebezpečných 
průřezů,  kde  může  teoreticky  vznikat  největší  napětí,  a  podrobně  popsán  postup 
výpočtu napětí. Pro zvolený materiál součásti byla vypočtena korigovaná mez únavy 
pro následné určení bezpečnosti. Výsledky dávají takový závěr, že osa průhybového 
válce vyhovuje,  ale u hřídele dolního válce je bezpečnost  v místě  drážek pro pera 
nevyhovující. Řešením je změna přenosu krouticího momentu, a to místo užitím per 
nalisováním  válce  na  hřídel.  Při  již  zmíněné  konečné  změně  ložisek  se  zvětšily 
i průměry osy a hřídele. To zapříčiní zvýšení jejich bezpečnosti, a proto je volen horší 
materiál,  aby  součásti  nebyly  příliš  naddimenzovany.  U  dolního  válce  je  také 
kontrolováno drážkové spojení, které vyhovuje. 
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12. Seznam použitých symbolů a zkratek
označení jednotka název
a [mm] rozteč mezi sousedními válci
√a [-] Heywoodův parametr
a [-] exponent životnosti ložisek
Ao [-] korekční veličina průřezového modulu v ohybu
Aτ [-] korekční veličina průřezového modulu v krutu
α [°] úhel nato čení válců
αo [-] součinitel tvaru pro ohyb
ατ [-] součinitel tvaru pro krut
β [-] součinitel vrubu pro ohyb
βτ [-] součinitel vrubu pro krut
C [N] dynamická únosnost
d [mm] průměr rovnané tyče
dA [mm] průměr díry osy v místě A
dd [mm] průměr díry
ds [mm] střední průměr drážkového profilu
D [m] průměr válce
DA [mm] snížený průměr osy v místě A
F1 [N] síla v místě krajního průhybového válce
F1max [N] maximální síla v místě krajního průhybového
F1min [N] minimální síla v místě krajního průhybového
F2 [N] síla v místě spodního válce
F2max [N] maximální síla v místě spodního válce
F2min [N] minimální síla v místě spodního válce
F3 [N] síla v místě prostředního průhybového válce
F3max [N] maximální síla v místě prostředního průhybového válce
F3min [N] minimální síla v místě prostředního průhybového válce
Fa [N] axiální síla působící na ložisko spodního válce
FAmax [kN] reakční síla
FAmin [kN] reakční síla
FBmax [kN] reakční síla
FBmin [kN] reakční síla
Fr [N] radiální síla působící na ložisko spodního válce
h [mm] výška drážkování
kp [-] bezpečnost v otlačení
ku [-] bezpečnost k meznímu stavu únavy podle Goodmana
K [-] korekční hodnota
l [mm] činná délka drážek
L10 [ot] základní trvanlivost ložisek v otáčkách
Lh [h] základní trvanlivost ložisek v hodinách
Mel [Nmm] elastický ohybový moment
Mio [Nmm] ohybový moment v i-tém místě
Miomax [Nmm] maximální ohybový moment v i-tém místě
Miomin [Nmm] minimální ohybový moment v i-tém místě
Mk [Nmm] krouticí moment
MomaxI [Nmm] maximální ohybový moment v 1. části řezu
MomaxII [Nmm] maximální ohybový moment v 2. části řezu




MominI [Nmm] minimální ohybový moment v 1. části řezu
MominII [Nmm] minimální ohybový moment v 2. části řezu
Mp [Nmm] plastický ohybový moment
n [min-1] otáčky válce
p [MPa] otlačení drážek
pD [MPa] dovolené otlačení drážek
P [N] ekvivalentní dynamické zatížení ložiska
qi [kN/mm] liniové zatížení v i-té části
r [mm] poloměr zaoblení
Re [MPa] mez kluzu rovnaných tyčí
σanom [MPa] nominální amplituda napětí v ohybu
σared [MPa] redukovaná amplituda napětí v ohybu
σia [MPa] amplituda napětí v i-tém místě
σim [MPa] střední napětí v i-tém místě
σimax [MPa] maximální napětí i-tém místě
σimin [MPa] minimální napětí v i-tém místě
σmnom [MPa] nominální střední napětí v ohybu
σmred [MPa] redukované střední napětí v ohybu
τanom [MPa] nominální amplituda napětí v krutu
τmnom [MPa] nominální střední napětí v krutu
vobv [m⋅min-1] obvodová rychlost na povrchu válce
vposuv [m⋅min-1] rychlost posuvu tyče
W io [mm3] průřezový modul v ohybu i-tém místě
Wored [mm3] redukovaný průřezový modul
xi [mm] vzdálenost
X [mm] vzdálenost od počátku pole po kontrolované místo
z [-] počet drážek
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